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Рассмотрены особенности методики решения связанной задачи гидродинамиче-
ской теории смазки и нелинейной динамики для механической системы «коленчатый 
вал на подшипниках скольжения». Цель исследования состоит в разработке комплекс-
ной расчетной методики оценки работоспособности коренных подшипников коленча-
того вала для учета краевых эффектов, обусловленных перекосами осей подвижных и 
опорных элементов подшипников скольжения. Рассмотрена система коренных под-
шипников, взаимосвязанных посредством коленчатого вала и картера. Методика осно-
вана на совместном численном решении уравнений движения шеек коленчатого вала 
на смазочных слоях, дифференциального уравнения Рейнольдса для неньютоновской 
жидкости и теплового баланса для определения гидромеханических характеристик 
подшипников, а также уравнений пяти моментов для определения нагрузок, дейст-
вующих на все коренные подшипники с учетом упругих свойств картера, многоопор-
ного коленчатого вала, а также нелинейных свойств смазочных слоев, возможных 
смещений центров опор и шеек из-за технологических, тепловых и других факторов. 
При моделировании течения смазочного материала в зазоре каждого подшипника ис-
пользована модель структурированного смазочного слоя, учитывающая образование на 
поверхностях трения высоковязких граничных слоев. Для определения упругих 
свойств блок-картера двигателя и коленчатого вала использованы трехмерные конеч-
ноэлементные модели конструкций. Методика позволяет оценивать одновременное 
влияние ряда конструктивных, технологических и эксплуатационных факторов на ра-
ботоспособность системы коренных подшипников. Выполнена расчетная оценка гид-
ромеханических характеристик коренных подшипников дизеля типа ЧН 13/15. Показа-
но влияние газовых сил на упругие перемещения опор коленчатого вала. 
Ключевые слова: коренной подшипник скольжения, связанные процессы, динами-
ческая модель, смазка, неньютоновские свойства, коэффициент упругой податливости, 
коленчатый вал, блок-картер, двигатель внутреннего сгорания.  
 
 
Обеспечение надежности механических систем с гидродинамическими трибосопряжениями 
является одной из основных проблем при создании и доводке конструкции многих машин и ме-
ханизмов. Главным образом, это вызвано сложностью и взаимосвязанностью процессов и факто-
ров, определяющих надежность узлов жидкостного трения. При оценке работоспособности гид-
родинамических сопряжений обычно учитываются такие параметры, как геометрия подшипни-
ков, макро- и микрогеометрия поверхностей трения, температура и реологические свойств 
жидкостной смазки, разделяющей динамически нагруженные поверхности трения, скорость дви-
жения шипа и действующие нагрузки. Вместе с этими параметрами, которые учитываются при 
моделировании автономных трибосопряжений, на подшипники валов, в том числе коленчатых, 
существенное влияние оказывает их взаимодействие между собой. Под действием нагрузок ко-
ленчатый вал и картер двигателя деформируются. Смазочные слои, разделяющие поверхности 
трения вала и картера, оказывают влияние на динамику и деформированное состояние коленчатого 
вала. С другой стороны, деформирование вала и картера приводит к перекосам осей подвижных 
и неподвижных элементов трибосопряжений, изменениям величины зазоров в них, что влияет на 
процессы течения смазки и характеристики работоспособности коренных подшипников. Такие 
трибосопряжения принято относить к неавтономным и при оценке их работоспособности рас-
сматривать систему «многоопорный коленчатый вал – смазочные слои – картер двигателя». 
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1. Краткий обзор состояния вопроса 
Существующие методики моделирования системы «коленчатый вал на подшипниках сколь-
жения» могут быть классифицированы в несколько групп. 
В первую группу могут быть включены методики, основанные на решении задач динамики 
упругого вала на упругих опорах без учета промежуточного смазочного слоя. Такие подходы 
применяются при оценке динамической нагруженности и прочности корпусных элементов и вала 
[1, 2]. Методики позволяют достаточно точно моделировать напряженно-деформированное со-
стояние упругих элементов конструкций. Однако влияние нелинейных демпфирующих свойств 
подшипников на динамическое поведение и прочность конструкции вала и корпуса чаще всего не 
учитывается, или рассматриваются чрезвычайно приближенные линеаризованные модели.  
Во вторую группу могут быть включены методики, направленные на оценку работоспособ-
ности гидродинамических трибосопряжений как автономных подшипников. При таком подходе 
взаимное влияние опор не учитывается, а основной целью является подробное исследование 
процессов, протекающих в смазочном слое, и методологическая поддержка процесса проектиро-
вания подшипников скольжения [3–11]. Для сложнонагруженных трибосопряжений кривошип-
но-шатунного механизма двигателей внутреннего сгорания применение таких методик наиболее 
распространено, хотя их использование не позволяет учитывать влияние многих конструктивных 
и технологических факторов, существенных для оценки общей надежности ДВС: влияние конст-
рукции картера на упругие параметры опор коленчатого вала, несоосностей их расположения 
относительно шеек вала и др. 
Третья группа методик [11–18] характеризуется возможностью учета упругих связей между 
трибоcопряжениями, однако, их авторы используют существенные допущения. В работах  
Д.А. Мааса, А.М. Никитина, С.М. Захарова и др. [11] представлены приближенные методы расчета 
траекторий движения коренных шеек коленчатого вала в подшипниках, основанные на использо-
вании метода Холланда, в рамках которого принципиально отсутствует возможность учитывать 
особенности конструкции трибосопряжения, тем более корректно моделировать неньютоновские 
свойства современных смазочных материалов. М.К. Ветровым [12], В.Н. Прокопьевым предло-
жены аппроксимирующие зависимости, основанные на использовании обобщенного уравнения 
Рейнольдса для опоры конечной длины и применен метод подвижностей. Однако современный 
уровень технических средств для численного моделирования связанной задачи динамики и смазки 
подшипников скольжения позволяет использовать более точные модели и методы расчета гидро-
динамических процессов. Там же показано, что нелинейные демпфирующие свойства подшипни-
ков значительно влияют как на динамику и прочность конструкций коленчатого вала и блок-
картера, так и на гидромеханические характеристики подшипников. Однако авторами методики не 
учитывались угловые перемещения осей вала и подшипников, различия в значениях упругих ха-
рактеристик опор вала, связанные с конструктивными особенностями корпусных элементов дизеля.  
В работе [19] предложена методика моделирования системы «коленчатый вал – подшипники – 
блок цилиндров», учитывающая девиаций шеек, изгибную податливость, но для получения ре-
зультатов авторы работы были вынуждены использовать метод Холланда, недостатки которого 
приведены выше.  
Таким образом, существует значительное количество работ по динамике и смазке системы 
«коленчатый вал, вращающийся в подшипниках скольжения», но в настоящее время не разрабо-
таны методики, учитывающие особенности реологического поведения современных смазочных 
материалов одновременно с перекосами осей подвижных и неподвижных элементов трибосоп-
ряжений, упругими свойствами опор, их несоосностями и другими конструктивными и техноло-
гическими факторами. 
 
2. Механическая модель 
Механическая модель системы «коленчатый вал на подшипниках скольжения» представлена 
на рис. 1. Каждый из коренных подшипников моделируется упругими элементами с линейной и 
угловой податливостями. 
При помощи упругих элементов с нелинейными свойствами    , ,, ,,j jL x L yK K    и    , ,, ,,j jL x L yK K    
моделируется влияние смазочных слоев, разделяющих поверхности трения коренных шеек ко-
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податливостей , ,, ,,
j j
s x s yK K
  , , ,, ,,
j j
s x s yK K
   основана на конечно-элементной модели картера и вала и 
представлена в работе [20]. 
 
3. Математическая модель и предлагаемая методика 
Предлагаемая методика основана на совместном решении четырех взаимосвязанных задач: 
механики упругих конструкций для определения нагрузок, действующих на все коренные под-
шипники с учетом упругих свойств картера и многоопорного коленчатого вала, а также нелиней-
ных свойств смазочных слоев, возможных смещений центров опор и шеек из-за технологических, 
тепловых и др. факторов; динамики шипа под действием нестационарных внешних нагрузок и 
сил со стороны смазочного слоя; гидродинамической теории смазки для определения распреде-
ления давлений в тонком смазочном слое с учетом конструктивных особенностей трибосопряже-
ния и параметров жидкой смазочной среды; определения теплового состояния подшипника для 
изменения величины динамической вязкости смазочного материала. 
Определение нагрузок, действующих на все коренные подшипники, сводится к раскрытию 
статической неопределимости для стержневой пространственной рамы на упругом основании. 
Определение сил и моментов сил, действующих на подшипники полноопорного вала
   , ,j jX YF F      ,j jX YM M   , наиболее эффективно с использованием уравнения пяти моментов 
   [ ] ,M S    (2) 
где [ ]  – ленточная матрица коэффициентов влияния,  , 1, ,, 1, , 1,, , , ,, , , ,j n jj n j nij ij s x s y L x L yK K K K         
, ,, ,
, , , ,, , , )
j jj j
s x s y L x L yK K K K
    M  – вектор-столбец искомых моментов,  S  – вектор-столбец правых 
частей – перемещений в каждом направлении от внешнего силового и кинематического нагруже-
ния, 1, ,( ) 1, ,( ) , 1, , 1,, ,( , , , ,
j n s j n s j n j n
i i s x s yX YS S F F K K
      , 1, ,, ,, , , )
j n j
case necksL x L yK K
     . Здесь necks , case  – 
несоосности шеек коленчатого вала и отверстий под подшипники в картере двигателя. При по-
мощи величин necks , case  моделируется кинематическое нагружение коренных опор и коленча-
того вала. 
Обычно эти несоосности связываются с технологическими и тепловыми причинами. Техно-
логические несоосности вызваны, в первую очередь, допусками на соосность отверстий под 
подшипники в перегородках картера, а также допусками на биения шеек коленчатого вала. Тем-
пературные деформации картера также могут приводить к отклонению центров отверстий в пере-
городках картера от первоначального положения и несоосностям осей шипов и подшипников. 
Методика учета тепловых деформаций подробнее представлена в работах [21, 22]. 
В данной работе значения несооcностей отверстий в картере учитывают смещения центров 
опор коленчатого вала от действие газовых сил. Так как направление действия на блок-картер 
газовых сил противоположно действию нагрузок, передаваемых от коленчатого вала, то их учет 
уменьшает перемещения центров отверстий под подшипники в перегородках картера. Этот факт 
не учитывался в других исследованиях [11–23]. Для определения  j jgaz case gaz case     дополни-
тельно к определению коэффициентов влияния опор при помощи конечно-элементной модели 
блок-картера для каждого момента времени цикла   необходимо определять перемещения цен-
тров всех отверстий под подшипники от действия газовых сил.  
Методика решения статической неопределимой задачи для вала на опорах как с линейной, 
так и с угловой податливостями подробнее рассмотрена в [23]. Там же представлены выражения 
для определения действующих на подшипники сил и моментов    , ,j jX YF F      ,j jX YM M   , 
основываясь из значений вектора надопорных моментов  M . 
Уравнения динамики шипа под действием нестационарных внешних сил и моментов, а также 
реакций смазочного слоя записаны в виде (индекс j  опущен) 
( , , , , ) ( , , , , )mU F U U R U U            
( , , , , ) ( , , , , ) ( , , , , )F R GJ M U U M U U M U U            
      .  (3)  
Рождественский Ю.В., Хозенюк Н.А., Мыльников А.А.       Методика решения связанной задачи  
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Здесь { , }, { , } { cos , sin }, ,U X Y U               – векторы линейных и угловых координат и 
ускорений шипа;   – угол перекоса между осями шипа и подшипника;   – угол между плоско-
стью перекоса и координатными плоскостями; ,m J  – инерционные характеристики шипа; 
{ , },X YF F F   { , }F X YM M M    – силы и моменты, приложенные шипу, определяемые решением 
системы (2); , RR M  – результирующие векторы сил и моментов, полученные непосредственным 
интегрированием полей гидродинамических давлений в смазочном слое без использования каких 
либо упрощающих допущений о характере упруго-диссипативных свойств опор с жидкостной 
смазкой; GM  – гироскопический момент. 
В отличие от системы уравнений движения для автономного подшипника, в системе (3) век-
торы внешних нагрузок , FF M  зависят не только от времени, но также и от характеристик демп-
фирования всех опор, а, следовательно, от координат и скоростей центров всех коренных шеек 
коленчатого вала (1)    ,j jX Y  ,    ,j j    ,    ,j jX Y   ,    ,j j    , 1,.,j n . 
Для определения распределения давлений в тонком смазочном слое  , ,p z   используется 
дифференциальное уравнение Рейнольдса для неньютоновской жидкости [24–27] 
2 2
2 21 1 1
2 2
0 0 0
1 ( ).k k
p p
h h h h
z z
                                                                       
    (4) 
Здесь   – плотность смазки; 2 0 0( ) / ,ap p p h      – функции безразмерного гидродинамиче-
ского давления и толщины смазочного слоя соответственно; , ap p  – размерные значения гидро-
динамического и атмосферного давлений; ,   – относительные значения зазора и угловой ско-
рости движения шипа; z  – безразмерная координата по ширине подшипника;   – угловая коор-
динате подшипника; k  – коэффициент, характеризующий степень неньютоновского поведения 
смазки. 
Пространственная функция толщины смазочного слоя записана в виде 
1 1 1
2 ( )
( , , ) ( , ) ( )cos( ( )) cos( ( )).
S
h Z h Z e Z
B
                           (5) 
Здесь    ,e     – эксцентриситет и угол положения линии центров в срединном сечении опоры; 
( )S   – расстояние между геометрическими центрами шипа и подшипника на торцах опоры; B  – 
ширина подшипника;  1 2; 2Z B B  ; 1( , )h Z   – зазор в опоре при совпадении осей шипа и 
подшипника, учитывающий геометрию поверхностей трения (некруглость, конусность и другие 
отклонения формы поверхностей трения от идеальных кругло-цилиндрических) и пространст-
венную геометрию смазочного слоя. 
При численном интегрировании дифференциального уравнения Рейнольдса (4) многосеточ-
ным методом учитываются источники смазки на поверхностях трения и используются граничные 
условия Свифта–Штибера. 
Для описания свойств смазочного материала использована модель структурированного сма-
зочного слоя, предложенная в работах [28–30]. 








y dy   0,1,2,k   (6)
где y  – безразмерная координата по нормали к поверхности шипа; 1 2,y y  – значения координаты 
y , соответствующие толщинам граничных слоев, адсорбированных на поверхностях трения; * – 
безразмерная вязкость смазки как функция скорости сдвига, температуры и давления [28] 
2 3( /( )) ( )* ( 1)/2
2 1( ) .e e
C T C T pkI C e                         (7) 
Здесь 2 22 ( ) ( )x zI V y V y      – второй инвариант скоростей сдвига; eT  – температура сма-
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зочного слоя eT ; 1 2 3, ,C C C  – константы смазки, определяемые экспериментально; ( )eT  – пьезо-
коэффициент смазочного материала, который зависит от температуры и химического состава.  
Следуя работам [29–30], за пределами интервала 1 2[ ]y y  вязкость представляется функцией  







    
                
.               (8) 
Здесь 0  – начальная вязкость жидкости на бесконечном расстоянии от поверхности трения; s  – 
вязкость граничного слоя (вязкость слоя, адсорбированного на поверхности); 1 2,h hl l  – эталонные 
параметры для различных комбинаций смазочного материала и материалов поверхностей.  
Методика определения координат 1 2,y y  и параметров модели 1 2,h hl l  предложена в работах 
[29, 30]. 
Соотношения (6)–(8) используются при выполнении условия min крит( , )h z h  , критh  – мини-
мально допустимая толщина смазочного слоя, определяемая микропрофилем поверхностей тре-
ния сопряжения. В остальных случаях толщина граничных слоев не учитывается.  
Использование соотношений (6)–(8) позволит оценить краевой эффект – чрезвычайно низкие 
значения толщины смазочной плёнки (вплоть до контакта) в областях, вблизи краев подшипника, 
что свойственно для задач с перекосом осей подвижных и неподвижных элементов.  
Определение теплового состояния каждого подшипника основывается на изотермическом 
подходе, в рамках которого используется уравнение теплового баланса. Найденная таким обра-
зом температура используется для корректировки вязкости смазки при решении уравнения Рей-
нольдса. Более подробное описание вычислительного метода для автономного подшипника 
представлено в работах [24, 31]. 
Таким образом, решение связанной задачи гидродинамической теории смазки и нелинейной 
динамики для механической системы «коленчатый вал на подшипниках скольжения» основыва-
ется на совместном рассмотрении упругой (2), динамической (3), термогидродинамической под-
задач (4)–(9).  
Методика численного решения системы (2)–(8) основана на итерационном алгоритме. Ите-
рационный процесс организован по опорным реакциям в механической системе (см. рис. 1). Рас-
чет начинается в предположении, что        , , , ,, , , , 0j j j jL x L y L x L yK K K K           , 0,j n . После-
довательным решением систем уравнений (3), (4) для каждого подшипника определяются траек-
тории движения центров шипов. Затем по соотношению (1) вычисляются величины  ,, ,jL xK  
     , , ,, , ,, ,j j jL y L x L yK K K     , раскрывается статическая неопределимость (уравнение (2)) и опреде-
ляются новые значения опорных реакций, и, следовательно, нагрузок, действующих на все опоры 
коленчатого вала в каждый момент цикла нагружения. Если относительная интегральная ошибка 
между вычисленными «новыми» и «старыми» значениями сил отличается более чем на 5 %, то 
итерационный процесс продолжается и динамическая, гидродинамическая и тепловая подзадачи 
решаются заново. В противном случае расчет прекращается. Практика показывает, что для дос-
тижения сходимости достаточно выполнить 7–10 итераций. 
Значения линейной и угловой податливостей опор определяются с использованием 3D ко-
нечно-элементной модели блок-картера двигателя в ходе предварительного расчета. Одновре-
менно с этим, вычисляются перемещения центров подшипников  gaz case   от действия газовых 
сил для каждого момента цикла работы двигателя. 
Использование представленной методики позволяет определять основные гидромеханиче-
ские характеристики (ГМХ) системы коренных подшипников, такие как: мгновенные значения 
минимальной толщины ( )h  и максимального гидродинамического давления ( )P   смазочных 
слоев, а также их экстремальные  и средние за цикл нагружения значе-
ния; эффективные значения температур смазочных слоев eT , мгновенные и средние значения 
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Наиболее нагруженный – 5-й коренной подшипник. В течение 4,6 % времени работы значения 
толщины смазочного слоя меньше, чем допустимое значения, принятое для данного двигателя 
равным 1,5 мкм. 
Предложенный метод позволяет комплексно исследовать работоспособность коренных под-
шипников форсированных дизелей, учитывая одновременно влияние таких конструктивных и 
эксплуатационных факторов, как конструктивную жесткость блок-картера, его тепловые и сило-
вые деформации, технологические допуски на соосность отверстий картера и допуски на биения 
шеек коленчатого вала, конструктивные особенности подшипников (канавки, карманы на по-
верхностях трения) и т. д. Использование представленной методики позволяет получать более 
реалистичные значения действующих на коренные подшипники нагрузок и гидромеханических 
характеристик трибосопряжений. 
 
Работа выполнена при поддержке Российского фонда фундаментальных исследований 
(грант РФФИ № 13-08-00875).  
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The technique features of the connected task of the hydrodynamic theory and nonlinear 
dynamics for mechanical system “a crankshaft on film lubrication bearings” are considered. 
The research objective consists in development of a complex technique of an operability as-
sessment of crankshaft main bearings for the accounting of the boundary effects caused by 
axes skewness of mobile and immobile elements of journal bearings. The system of the main 
bearings interconnected by means of a crankshaft and a crankcase is considered. The tech-
nique is based on the simultaneous numerical solution of the movement equations of crank-
shaft necks on lubricant layers, the thermal balance and the Reynolds differential equation for 
non-Newtonian liquid equations for definition of hydromechanical characteristics of bearings, 
and also the five moments equations for definition of the loadings acting on all main bearings 
taking into account elastic properties of a crankcase, multisupporing crankshaft, and also non-
linear properties of lubricant layers, displacements of the bearing and necks centers caused by 
technological, thermal, etc. factors. When modeling a lubricant flow in a gap of each bearing 
the model of the structured lubricant layer considering high-viscosity boundary layers is used. 
For determination of elastic properties of a crankcase and a crankshaft of the engine the three-
dimensional finite element models of designs are used. The technique allows to estimate  
simultaneous influence of some efficiency, technology and operational factors on operability 
of main bearings system. The calculation of the main bearing hydromechanical characteristics 
for the ChN 13/15 diesel is executed. Influence of gas forces on elastic displacements of 
crankshaft supports is shown. 
Keywords: main bearing, interconnected process, dynamic model, lubricant, non-
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